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АННОТАЦИЯ
Введение. Проблема дефицита энергоэффективных технологий восстановления ставит первостепен-
ной задачей разработку нового технологического оборудования для восстановления поверхностей ка-
тания железнодорожных колес с применением высококонцентрированных источников энергии. В насто-
ящее время в практике ремонтного ДПО выбраковываемые безбондажные колеса все чаще заменяются 
новыми, но их ресурсный потенциал высок при эксплуатации. Такой подход технически и экономически 
не целесообразен. 
Материалы и методы. В данной статье приведены результаты прочностного расчета основных мо-
ментов сил и динамических нагрузок, приходящихся на колесную пару. Сформулирована проблема эксплу-
атации ремонтного оборудования, связанная с отсутствием самостоятельных мобильных комплексов, 
обеспечивающих оперативное прибытие на место работ и высокое качество восстановления проект-
ной геометрии поверхности катания колеса. 
Результаты. Для решения данной проблемы был спроектирован и разработан мобильный комплекс, 
который позволяет восстанавливать проектную геометрию и обеспечивает высокие физико-механи-
ческие свойства поверхности катания с оптимальными напряжениями в фазовой структуре основы ко-
леса.
Обсуждение и заключение. Результаты проведенных исследований рекомендуется использовать для 
проектирования, создания и производства высокотехнологичного ремонтного оборудования.

КЛЮЧЕВЫЕ слова: мобильный комплекс, поверхность катания, восстановление, эффективность, же-
лезнодорожная колесная пара.
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ABSTRACT
Introduction. The problem of the shortage of energy-efficient restoration technologies makes it a priority to develop 
new technological equipment for the restoration of the rolling surfaces of railway wheels using highly concentrated 
energy sources. Currently, in the practice of repair DPO, discarded non-bonded wheels are increasingly replaced 
with new ones, but their resource potential is high during the operation. This approach is not technically and 
economically feasible.
Materials and methods. This article presents the results of the strength calculation of the main moments of forces 
and dynamic loads per wheel pair. The problem of repair equipment related to the lack of the independent mobile 
complexes that ensure prompt arrival at the work site and high quality restoration of the design geometry of the 
wheel surface is formulated. 
Results. To solve this problem, a mobile complex was designed and developed, which allows to restore the design 
geometry and modify the high physical and mechanical properties of the riding surface with optimal stresses in the 
phase structure of the wheel base.
Discussion and conclusion. It is recommended to use the results of the research carried out for the design, 
creation and production of high-tech repair equipment.
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ВВЕДЕНИЕ
Железнодорожный транспорт является ос-

новным для большого количества основных и 
смежных отраслей народного хозяйства, обе-
спечивая их эффективное функционирование 
и развитие. Роль железнодорожного транспор-
та трудно переоценить для строительного и 
машиностроительного производства с точки 
зрения обеспечения доставки строительных 
материалов, сырья, оборудования, инстру-
ментов, топлива.

Основной проблемой при эксплуатации 
железнодорожного транспорта является ин-
тенсивное изнашивание рельсов и поверхно-
стей катания колесных пар. Причем такой вид 
изнашивания имеет место быть не только на 
горных перевальных участках железных дорог 
с подъемами и спусками, но и на железных 
дорогах, проложенных на равнинных участках 
местности [1, 2, 3, 4]. Основными причинами 
возникновения износа колесных пар и рельсов 
являются перегрузка и неравномерная загруз-
ка вагонов; ударные нагрузки; нарушение рес-
сорного подвешивания; нарушение техноло-
гии формирования колесных пар; статическая 
развеска колесных пар; естественный износ 
при взаимодействии колесных пар и рельсо-
вого пути [5, 6, 7, 8, 9, 10, 11, 12, 13].

В мировой практике изношенные колесные 
пары выбраковываются и заменяются на но-
вые, что экономически нецелесообразно [14, 
15, 16, 17, 18]. Поэтому возникает необходи-
мость в разработке и создании технологиче-
ского оборудования для ремонта беговых до-
рожек колесных пар, способного оперативно и 
своевременно решить задачу восстановления 
их исправного и работоспособного состояния. 
Это позволит существенно снизить негатив-
ные последствия поломок и отказов колесных 
пар и повысить безопасность движения.

МАТЕРИАЛЫ И МЕТОДЫ
На основе проведенного анализа доступ-

ного оборудования для восстановления по-
верхностей катания железнодорожного колеса 
было установлено, что в большинстве случаев 
оно стационарное и требует доставки колес-
ной пары (с выкаткой из под вагона) или ва-
гона на специально оборудованные площадки 
[19, 20]. Патентный поиск показал, что мобиль-
ных ремонтных комплексов, обеспечивающих 

1 РД 32 ЦВ 058–2016 Методика выполнения измерений при освидетельствовании колесных пар вагонов колеи 1520 
мм. М., 2016.

оперативное прибытие на место работ и вы-
сокое качество восстановления проектной 
геометрии гребня практически не существует, 
а имеющиеся аналоги крайне ограничены в 
функциональных возможностях.

Поверхность катания колеса вагона, кон-
тактирующая с рельсовым покрытием малой 
поверхностью (около 2,5 см2) испытывает 
постоянные и переменные статические и ди-
намические нагрузки [20, 21, 22]. Основные 
силы и нагрузки, приходящиеся на колесную 
пару, могут быть определены по следующей 
методике1. Расчетные схемы для определения 
основных параметров динамики изнашивания 
колеса приведены ниже на рисунках 1–8.

При расчете вертикальной статической на-
грузки груженного вагона (брутто) необходимо 
учитывать коэффициент использования его 
грузоподъемности. Нагрузка, действующая на 
шейку оси вагона, вычисляется из зависимо-
сти
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где mбр – масса вагона брутто, т; m0 – количество колесных пар в вагоне; mкп – масса колесной 
пары, т; mкч – масса консольной части оси (от торца оси до плоскости круга катания колеса), т;    
�́�𝜆𝜆𝜆 – средняя величина коэффициента использования грузоподъемности. 
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где kдв – коэффициент вертикальной динамики.  
 

Рд = 109,5 ∙ 0,3 = 32,8кН. 
 

Вертикальная нагрузка, действующая от центробежной силы, загружающей одну шейку и 
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PART I

В мировой практике изношенные колесные пары выбраковываются и заменяются на новые, 
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ремонтных комплексов, обеспечивающих оперативное прибытие на место работ и высокое 
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где где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

 – высота центра массы вагона от оси 
колесной пары, м; где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 

серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 
Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

 – расстояние между се-
рединами шеек осей, м; 

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

 – центробежная 
сила, приходящаяся на одну колесную пару, 
кН.

Величина центробежной силы (см. рисунок 
1) определяется по следующей зависимости:

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

(4)

где 

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

 – коэффициент влияния центробежной 
силы, для грузовых вагонов 

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

.

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления 
ветра на вагон и центробежной силы

Figure 1 – Design diagram for determination of wind 
pressure 

per wagon and centrifugal force

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

Действие вертикальной нагрузки от дав-
ления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей 
другую, показано на рисунке 2 и определяется 
по следующей зависимости:

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

(5)

где 

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

 – давление ветра на вагон (см. рисунок 
1).

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

(6)

где 

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

 – давление ветра, перпендикулярное 
боковой стене вагона, 

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

; 

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

 – пло-
щадь боковой поверхности кузова, м2; 

где ℎц  – высота центра массы вагона от оси колесной пары, м; 2𝑏𝑏𝑏𝑏2  – расстояние между 
серединами шеек осей, м; Нц –  центробежная сила, приходящаяся на одну колесную пару, кН. 

Величина центробежной силы Нц (см. рисунок 1) определяется по следующей зависимости: 
 

Нц = 2𝑃𝑃𝑃𝑃ст ∙ 𝜂𝜂𝜂𝜂ц ,                                                                        (4) 
 

где 𝜂𝜂𝜂𝜂ц – коэффициент влияния центробежной силы, для грузовых вагонов 𝜂𝜂𝜂𝜂ц = 0,075. 
 

 
 

Рисунок 1 – Расчетная схема для определения давления  
ветра на вагон и центробежной силы 

 
Figure 1 – Design diagram for determination of wind pressure  

per wagon and centrifugal force 
 

 
Нц = 2 ∙ 109,5 ∙ 0,075 = 16,4кН, 

𝑃𝑃𝑃𝑃ц = 16,4 ∙ 1,5
2,13

= 11,5кН. 
 

Действие вертикальной нагрузки от давления ветра на боковую поверхность вагона, 
загружающей одну шейку оси и разгружающей другую, показано на рисунке 2 и определяется по 
следующей зависимости: 

 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = Нв ∙

ℎв
2𝑏𝑏𝑏𝑏2∙𝑚𝑚𝑚𝑚0

,                                                                          (5) 

 
где Нв – давление ветра на вагон (см. рисунок 1). 
 

Нв = 𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔𝜔,                                                                              (6) 
 

где 𝜔𝜔𝜔𝜔 –  давление ветра, перпендикулярное боковой стене вагона, 𝜔𝜔𝜔𝜔 = 500Па; 𝜔𝜔𝜔𝜔 – площадь 
боковой поверхности кузова, м2; ℎв  – расстояние от равнодействующей силы ветра до оси 
колесной пары, м. 
 

 – 
расстояние от равнодействующей силы ветра 
до оси колесной пары, м.

Рисунок 2 – Расчетная схема для определения 
вертикальной 

нагрузки от давления ветра на боковую поверхность

Figure 2 – Design diagram for determining the vertical lateral 
wind pressure load

 
 

Рисунок 2 – Расчетная схема для определения вертикальной  
нагрузки от давления ветра на боковую поверхность 

 
Figure 2 – Design diagram  for determining the vertical lateral wind pressure load 

 
 

Нв = 500 ∙ 24 = 12000Па, 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = 12 ∙ 1,8

2,13∙4
= 2,5кН. 

 
С учетом зависимостей (1), (3) и (5) определим суммарную вертикальную нагрузку: 

– на левую шейку (см. рисунок 3) 
 

Р1 = Рст�1 + 𝑘𝑘𝑘𝑘дв� + Рц + Рв ,                                                          (7) 
 

Р1 = 157,8кН; 
 
 

 
 

Рисунок 3 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на левую шейку 

 

С учетом зависимостей (1), (3) и (5) опреде-
лим суммарную вертикальную нагрузку:

– на левую шейку (см. рисунок 3)

 
 

Рисунок 2 – Расчетная схема для определения вертикальной  
нагрузки от давления ветра на боковую поверхность 

 
Figure 2 – Design diagram  for determining the vertical lateral wind pressure load 

 
 

Нв = 500 ∙ 24 = 12000Па, 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = 12 ∙ 1,8

2,13∙4
= 2,5кН. 

 
С учетом зависимостей (1), (3) и (5) определим суммарную вертикальную нагрузку: 

– на левую шейку (см. рисунок 3) 
 

Р1 = Рст�1 + 𝑘𝑘𝑘𝑘дв� + Рц + Рв ,                                                          (7) 
 

Р1 = 157,8кН; 
 
 

 
 

Рисунок 3 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на левую шейку 

 

(7)

 
 

Рисунок 2 – Расчетная схема для определения вертикальной  
нагрузки от давления ветра на боковую поверхность 

 
Figure 2 – Design diagram  for determining the vertical lateral wind pressure load 

 
 

Нв = 500 ∙ 24 = 12000Па, 
𝑃𝑃𝑃𝑃в = 12 ∙ 1,8

2,13∙4
= 2,5кН. 

 
С учетом зависимостей (1), (3) и (5) определим суммарную вертикальную нагрузку: 

– на левую шейку (см. рисунок 3) 
 

Р1 = Рст�1 + 𝑘𝑘𝑘𝑘дв� + Рц + Рв ,                                                          (7) 
 

Р1 = 157,8кН; 
 
 

 
 

Рисунок 3 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на левую шейку 

 



Том 18, № 2. 2021. Сквозной номер выпуска – 78
Vol. 18, no. 2. 2021. Continuous issue – 78172

РАЗДЕЛ I ТРАНСПОРТНОЕ, ГОРНОЕ И СТРОИТЕЛЬНОЕ МАШИНОСТРОЕНИЕ

© 2004–2021 Вестник СибАДИ 
The Russian Automobile  
and Highway Industry Journal

Рисунок 3 – Расчетная схема для определения 
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на 

левую шейку

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical 
load applied to the left shaft

– на правую шейку (см. рисунок 4)

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

(8)

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения 
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на 

правую шейку

Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical 
load applied to the right shaft

При расчете вертикальной нагрузки от сил 
инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей 
и ускорение буксового узла. Таким образом, 

вертикальной нагрузки от сил инерции не-
обрессоренных масс составит:

– на левую шейку оси (см. рисунок 3):

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

(9)

где 

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

 – сумма масс необрессоренных ча-
стей, т; 

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

 – ускорение левого буксового узла, 

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

. 

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

– на правую шейку (см. рисунок 4):

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

(10)

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

Силу инерции левого колеса определим из 
расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и 
по зависимости

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

(11)

где 

Figure 3 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the left shaft 
 

 
– на правую шейку (см. рисунок 4) 

 
Р2 = Рст − Рц − Рв;                                                           (8) 

 
Р2 = 97,7кН. 

 

 
 

Рисунок 4 – Расчетная схема для определения  
суммарной вертикальной нагрузки, действующей на правую шейку 

 
Figure 4 – Design diagram for determining the total vertical load applied to the right shaft 

 
 

При расчете вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс необходимо 
учитывать массы необрессоренных частей и ускорение буксового узла. Таким образом, 
вертикальной нагрузки от сил инерции необрессоренных масс составит: 

–  на левую шейку оси (см. рисунок 3): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 𝑚𝑚𝑚𝑚1 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗1 ,                                                                           (9) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚1  – сумма масс необрессоренных частей, т; 𝑗𝑗𝑗𝑗1 –  ускорение левого буксового узла, м с2⁄ .  
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻1 = 187кН; 
 
–  на правую шейку (см. рисунок 4): 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 𝑚𝑚𝑚𝑚2 ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗2 ,                                                                  (10) 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃𝐻𝐻𝐻𝐻2 = 27,1кН. 
 
Силу инерции левого колеса определим из расчетной схемы, приведенной на рисунке 5, и по 

зависимости 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 𝑚𝑚𝑚𝑚к ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗к ,                                                                         (11) 
 

где 𝑚𝑚𝑚𝑚к – масса колеса, т. 
 

 – масса колеса, т.

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 49,7кН. 
 
 

 
 

Рисунок 5 – Расчетная схема для определения  
силы инерции левого колеса 

 
Figure 5 – Design diagram for determining  

 the inertia force of the left wheel 
 

 
Сила инерции средней части оси (см. рисунок 6): 
 

   𝑃𝑃𝑃𝑃нс = 𝑚𝑚𝑚𝑚с ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗с  ,                                                                       (12) 
где 𝑚𝑚𝑚𝑚с – масса средней части оси, т. 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нс = 12,72кН. 
 

 
 

Рисунок 6 – Расчетная схема для определения  
силы инерции средней части оси 

Рисунок 5 – Расчетная схема для определения 
силы инерции левого колеса

Figure 5 – Design diagram for determining 
 the inertia force of the left wheel

Сила инерции средней части оси (см. ри-
сунок 6):

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 49,7кН. 
 
 

 
 

Рисунок 5 – Расчетная схема для определения  
силы инерции левого колеса 

 
Figure 5 – Design diagram for determining  

 the inertia force of the left wheel 
 

 
Сила инерции средней части оси (см. рисунок 6): 
 

   𝑃𝑃𝑃𝑃нс = 𝑚𝑚𝑚𝑚с ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗с  ,                                                                       (12) 
где 𝑚𝑚𝑚𝑚с – масса средней части оси, т. 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нс = 12,72кН. 
 

 
 

Рисунок 6 – Расчетная схема для определения  
силы инерции средней части оси 

(12)

где 

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 49,7кН. 
 
 

 
 

Рисунок 5 – Расчетная схема для определения  
силы инерции левого колеса 

 
Figure 5 – Design diagram for determining  

 the inertia force of the left wheel 
 

 
Сила инерции средней части оси (см. рисунок 6): 
 

   𝑃𝑃𝑃𝑃нс = 𝑚𝑚𝑚𝑚с ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗с  ,                                                                       (12) 
где 𝑚𝑚𝑚𝑚с – масса средней части оси, т. 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нс = 12,72кН. 
 

 
 

Рисунок 6 – Расчетная схема для определения  
силы инерции средней части оси 

 – масса средней части оси, т.

𝑃𝑃𝑃𝑃нк = 49,7кН. 
 
 

 
 

Рисунок 5 – Расчетная схема для определения  
силы инерции левого колеса 

 
Figure 5 – Design diagram for determining  

 the inertia force of the left wheel 
 

 
Сила инерции средней части оси (см. рисунок 6): 
 

   𝑃𝑃𝑃𝑃нс = 𝑚𝑚𝑚𝑚с ∙ 𝑗𝑗𝑗𝑗с  ,                                                                       (12) 
где 𝑚𝑚𝑚𝑚с – масса средней части оси, т. 
 

𝑃𝑃𝑃𝑃нс = 12,72кН. 
 

 
 

Рисунок 6 – Расчетная схема для определения  
силы инерции средней части оси 



Том 18, № 2. 2021. Сквозной номер выпуска – 78
Vol. 18, no. 2. 2021. Continuous issue – 78 173

TRANSPORT, MINING AND MECHANICAL ENGINEERING

© 2004–2021 Вестник СибАДИ 
The Russian Automobile  

and Highway Industry Journal

PART I

Рисунок 6 – Расчетная схема для определения 
силы инерции средней части оси

Figure 6 – Design diagram for determining
 the inertia force of the middle of the axle

Для расчета вертикальной реакции в опо-
рах осей воспользуемся зависимостью, учиты-
вающей выше приведенные значения сил:

– для левой опоры оси (см. рисунок 7):
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где Н – рамная сила; 2s – расстояние между 
кругами катания колесной пары; l2 – расстоя-
ние от середины шейки оси до плоскости круга 
катания колеса; l5 – расстояние от середины 
шейки оси до средней части оси на расстоя-
нии 2/3 длины участка от конца подступичной 
части до линии сопряжения галтели со сред-
ней частью; r – радиус колеса; r1 – радиус шей-
ки оси колесной пары.
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РЕЗУЛЬТАТЫ
Полученные результаты исследований по 

увеличению напряженности в основе металла 
в зависимости от отклонения пятна контакта 
от проектной оси симметрии не противоречат 
ранее обоснованным зависимостям [23, 24]. 
Несмотря на незначительную площадь изна-
шивания пятна контакта колеса существенно 
возрастают моменты инерции и контактные 
напряжения, что приводит к разрушению ме-
талла колеса. Решить данную задачу позволит 
разработанный мобильный комплекс, который 
восстанавливает проектную геометрию изно-
шенного гребня колеса и модифицирует высо-
кие физико-механические свойства поверхно-
сти катания с оптимальными напряжениями в 
структуре основы колеса2.

Мобильный ремонтный комплекс для 
восстановления колес (рисунок 9) содер-

2 Пат. № 5935 Республики Казахстан, В23Р 6/00 B23К 9/04. Мобильный ремонтный комплекс для восстановления ко-
лесных пар железнодорожных вагонов / Савинкин В.В., Шагаев И.В., Жумекенова З.Ж. − опубл. 19. 03. 2021. Бюл. № 11.

жит гидравлическую станцию 21 с пультом 
управления 1, приводящую в движение ги-
дравлические домкраты 16, гидравлический 
шток 17 гидроцилиндра выдвижной платфор-
мы и полно-поворотный круг 18. Комплекс 
имеет верхний ярус 2, на который с помощью 
электрического штабеллера 6 можно переме-
стить дополнительную или восстановленную 
колесную тележку. На верхнем ярусе уста-
новлены электрические лебедки 3, которые 
по рельсовым направляющим вытягивают 
тележку со штабеллера на платформу. Элек-
трический штабеллер оснащен электропри-
водом 20, винтовым стержнем 8 и пультом 
управления 7. 

Комплекс содержит сварочную кабинку 9, 
в которой установлена кран-балка 11, с за-
крепленным на ней многокоординатным на-
плавочным оборудованием. В его комплект 
входит сварочный автомат 14 с устройством 
для подачи проволоки и флюса, кассета для 
сварочной проволоки, бункер с флюсом, 
блок управления 5, сварочный трансформа-
тор 4. Кран-балка имеет несколько степеней 
свободы и может быть отрегулирована по 
высоте с помощью рукояти 12 и под опре-
деленным углом. Также сварочная кабин-
ка оснащена механизмом 13, вращающим 
колесную пару, фрезеровочно-расточным 
устройством 19 и тепловыми отсекателями 
калориферами 10. Помимо этого комплекс 
имеет выдвижную рампу 15, которая необ-
ходима для подъема колесной тележки на 
платформу. 

Мобильный ремонтный комплекс работает 
следующим образом. Подъем вагона осущест-
вляется с помощью четырех переносных одно-
стоечных домкратов (на рисунке не показаны), 
устанавливаемых по разные стороны напро-
тив шкворневых балок вагона.

Колесная тележка выкатывается из-под ва-
гона и перемещается с помощью электриче-
ской лебедки 3 по рельсовым направляющим 
выдвижной рампе 15 на полноповоротный круг 
18. Рампа, приводимая в движение гидравли-
ческими штоками 17, перемещается по вали-
кам (на рисунке не показаны). 

 В поворотном круге установлены гидрав-
лические домкраты 16, которые поднимают 
на нужную высоту обрабатываемую колесную 
пару.
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PART I

С помощью передвижной кран-балки 11 
многокоординатный сварочный автомат 14 
устанавливается в рабочее положение. Режи-
мы сварки задаются на блоке управления 5, 
питание происходит от сварочного трансфор-
матора 4. Колесную пару приводят в движение 
с помощью вращательного механизма 13, на 
котором задают необходимую скорость вра-
щения. После процесса наплавки проводится 
расточка поверхности катания до заданных 
размеров колесным фрезеровочно-расточным 
устройством 19. Наплавка и расточка прохо-
дит в сварочной кабинке, в которой калорифе-
ры поддерживают оптимальную температуру 
и влажность над сварочной ванной, установ-
ленной над входами. Для восстановления про-

3 Пат. RU2124974C1 В23Р 6/00, В22D 19/10, В23К 9/04. Способ восстановления колесных пар железнодорожного под-
вижного состава и установка для его осуществления / Соловьев П.Н., Дмитренко В.Н., Дмитренко Г.В. Лазебный А.С., 
Карпенко В.Н. − опубл. 20.01.1999. Бюл. № 3.

тивоположной части колесной пары тележка 
поворачивается на 180° с помощью полнопо-
воротного круга 18. 

Наиболее близким техническим решением 
к данному мобильному комплексу является 
установка для восстановления колесных пар 
железнодорожного подвижного состава, со-
держащая механизм вывешивания колесной 
пары в виде самоходного электрического дом-
крата, смонтированного на тележке, разме-
щенной на боковых железнодорожных путях, 
уложенных внутри основного железнодорож-
ного пути, отдельную тележку с устройством 
для зажигания дуги, привод подачи сварочной 
проволоки и флюса в зону дуги и устройство 
для обточки наплавленных колес3.

Рисунок 9 – Мобильный комплекс для восстановления колесных пар железнодорожных вагонов:
1 – пульт управления гидравлической станцией; 2 – верхний ярус; 3 – электрическая лебедка; 

4 – сварочный трансформатор; 5 – блок управления сварочным автоматом; 6 – штабеллер электрический; 
7 – пульт управления штабеллером; 8 – винтовой стержень подъемника; 9 – сварочная кабинка; 

10 – тепловой отсекатель-калорифер; 11 – кран-балка; 12 – рукоять; 13 – вращательный механизм; 
14 – сварочный автомат; 15 – выдвижная рампа; 16 – гидравлический домкрат; 

17 – гидравлический шток гидроцилиндра выдвижной платформы; 18 – полноповоротный круг; 
19 – колесное фрезеровочно-расточное устройство; 20 – электропривод; 21 – гидравлическая станция

Figure 9 – Mobile system for the restoration of railway wagon wheels:
1 – hydraulic station control panel; 2 – upper tier; 3 – electric winch;

4 – welding transformer; 5 – welding machine control unit; 6 – electrical stacker;
7 – the stacker control panel; 8 – the screw rod of the hoist; 9 – the welding booth;
10 – heat cut-off-calorifer; 11 – tap-beam; 12 – handle; 13 – rotational mechanism;

14 – welding machine; 15 – ramp; 16 - hydraulic jack; 17 – hydraulic rod of hydraulic cylinder of sliding platform; 18 – full circle;
19 – wheel milling device; 20 – electric drive; 21 – hydraulic station
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Недостатком известного оборудования 
является необходимость установки дополни-
тельных железнодорожных путей, что не всег-
да возможно при работе на пути в удалении от 
ремонтного ДПО. К существенным недостат-
кам относятся отсутствие сварочной кабинки с 
климатическим контролем над сварочным по-
стом, невозможность автоматического управ-
ления процессом восстановления проектной 
геометрии и физико-механических свойств 
поверхности катания с последующим снятием 
внутренних напряжений, что снижает качество 
восстановленной поверхности катания при ра-
боте на открытом воздухе.

ЗАКЛЮЧЕНИЕ
Несмотря на значительный ресурс колес 

железнодорожных вагонов в процессе изно-
са происходит разрушение микрообъемов 
поверхностного слоя, которое при трении и 
интенсивных статических и динамических на-
грузках приводит к изменению размеров, фор-
мы и физико-механических свойств поверхно-
сти [25, 26]. Для повышения межремонтного 
ресурса необходимо разработать новые ме-
тоды сверхточного прогнозирования. Их кон-
цепция должна быть основана на выявлении 
структурно-фазовых изменений металла на 
стадии зарождения дефекта [27].

Разработанный мобильный ремонтный 
комплекс обеспечит высокое качество восста-
новления проектной геометрии гребня и вы-
сокие физико-механические свойства моди-
фицированной поверхности катания колесной 
пары. 

Оригинальные конструктивно-технологи-
ческие решения обеспечивают возможность 
автоматически регулировать оптимальные 
режимные параметры восстановления, что ве-
дет к повышению эффективности и качества 
восстановления изношенных колес железно-
дорожных вагонов без установки дополнитель-
ных железнодорожных путей.
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